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Рисунок 2 – Рабочая поверхность зубьев при достижении ими 
выбраковочного состояния 
 
Выводы. Разработан способ ускоренных испытаний и методика по-
строения кривых контактной выносливости по результатам испытаний огра-
ниченного числа зубчатых колес. Эффективность ее применения обеспечива-
ется за счет определения нагрузки в динамически нагруженном зубчатом за-
цеплении, что в сочетании с анализом прочностных свойств рабочих поверх-
ностей взаимодействующих сопряжений и рассмотрением каждого зуба пере-
дачи как отдельного объекта исследований, позволяет прогнозировать их 
сравнительный ресурс по износостойкости и контактной выносливости зубь-
ев  по результатам испытаний уже одной пары зубчатых колес. Предлагаемая 
методика позволяет более чем на порядок уменьшить длительность трудоем-
ких и дорогостоящих ресурсных испытаний зубчатых колес за счет сокраще-
ния числа испытываемых образцов, дает возможность увеличить в несколько 
раз объём получаемых экспериментальных данных развития износных и ус-
талостных повреждений рабочих поверхностей зубьев испытываемых колёс, 
значительно повысить информативность испытаний, ускорить внедрение но-
вых перспективных материалов и технологий упрочнения, улучшающих экс-
плуатационные свойства зубчатых передач приводных механизмов.  
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К СИНТЕЗУ ОПТИМАЛЬНЫХ ПЛАНЕТАРНЫХ МЕХАНИЗМОВ 
ТИПА АI С КОСОЗУБЫМИ ЦИЛИНДРИЧЕСКИМИ КОЛЁСАМИ 
 
Показано методику синтезу планетарних механізмів типа АІ з косозубими колесами при умовах 
урівноваження осьових зусиль. Доведено можливість передавати з використанням таких механі-
змів значно більших зусиль при підвищеній плавності передачі. 
 
Method of synthesis under condition of axial forces equilibrium of AI planetary gear mechanism with helical 
wheels is presented. Possibility of transmission of high load with increased softness of gearing is revealed.  
 
Актуальность задачи. Планетарные зубчатые механизмы с косозубыми 
цилиндрическими колёсами позволяют передавать значительно большие 
мощности, чем прямозубые при более высокой плавности движения и одина-
ковых габаритах. При этом возникающие в зацеплениях косозубых цилинд-
рических колёс осевые силы могут быть уравновешены. 
Между тем вопросам синтеза таких механизмов в учебной и научной ли-
тературе уделяется недостаточное внимание. 
 
Анализ литературы. Отдельные вопросы синтеза 
планетарных механизмов с косозубыми цилиндрически-
ми колёсами изложены в [1]. Однако отсутствует рас-
смотрение проблемы синтеза, особенно с учётом уравно-
вешивания осевых сил. 
 
Цель статьи. Представить вопросы синтеза наи-
более распространённого планетарного механизма типа 
АI, но с косозубыми цилиндрическими колёсами, при 
уравновешенных осевых силах. 
 
1. Вопросы синтеза планетарного механизма 
типа АI с косозубыми цилиндрическими колёсами, 
у которых осевые силы уравновешены. На рисунке 1 показана схема пла-
нетарного механизма типа АI с двумя блоками сателлитов. Для предотвраще-
ния действия осевых сил на корпус механизма достаточно уравновесить осе-
вые силы сателлитов aaaa FFFF 34214312 ,;,  . 
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Равновесие сил aa FиF 4312  имеют вид  
 
 34431212 tgtg W
t
W
t FF    (1) 
 
где tt FиF 4312  – окружные силы в зацеплении колёс 
21 ZZ   и 43 ZZ  ; 12W  и 34W  – углы наклона зубьев 
на начальных цилиндрах.  
Согласно рисунка 2 
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где 12  и 34  – углы наклона зубьев на делительных цилиндрах колёс 2Z  и 3Z , 
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Для наиболее часто употребляемых значений 12  и 34 , равных 8º...25º, 
принимаем   3412 tt . Тогда 
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Полученное условие уравновешивания осевых сил не зависит от числа 
сателлитов, при 2k . 
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Генеральные уравнения для подбора чисел зубьев колёс формируются 
совместным решением условия передаточного отношения (6), соосности (7) и 
сборки (8) [1]. 
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При 132 WW dd  
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 xZZ 23  . (14) 
 
2. Решение типовых задач. Определение чисел зубьев колёс с косыми 
зубьями механизма AI и уравновешенными осевыми силами.  
Для нулевых зацеплений колёс 1;1;
3
2
3412 
W
W
tWtW d
dx . 
При известном передаточном отношении   641 Hi  и количестве сателли-
тов 3k  выбираются углы зацепления 203412  tWtW  , углы наклона 
зубьев 251234   . Определяются числа зубьев колёс 
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 4014023  xZZ ,      100162014114  HiZZ . 
Подобранные числа зубьев колёс проверяются на условие соседства сателлитов 
   2sin 221  ZkZZ
 ,   240866,04020  , 
условие выполняется. 
Проверяем условие незаклинивания зубьев колёс 43 , ZZ  [2] 
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условия незаклинивания зубьев колёс 43 , ZZ  выполняется. 
Нулевые зацепления колёс 1,3412   xtWtW . 
Пусть передаточное отношение механизма   2,641 Hi ; количество сател-
литов 3k . 
Принимаем 20,2 12  x  тогда согласно (4, 5) 
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Найдем числа зубьев колёс: 
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Чтобы не допустить подрез зубьев нулевого колеса 3Z , увеличиваем 
числа зубьев в два раза. Проверяем подобранные числа зубьев на условие со-
седства сателлитов: 
   ;2sin 221  ZkZZ
    260866,06060  , 
условие выполняется. 
Проверяем подобранные зубья колёс 43 ZZ   на незаклинивание: 
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условие выполняется. 
Смещенные зацепления колёс  20,1,21,27 123412   xtWtW . 
Пусть   3;2,841  ki H . Согласно (4) 2034  , 
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Найдем числа зубьев колёс 
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Проверяем подобранные числа зубьев на условие соседства сателлитов 
   2sin 221  ZkZZ
 ,   245866,04515  , 
условие выполняется. 
Коэффициенты смещения выбираем по блокирующим контурам для 
прямозубых эвольвентных зацеплений. 
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Зацепление колёс 21 ZZ   
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Ближайший блокирующий контур 50,18 21  ZZ  (рис.141) [5] 
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Зацепление колёс 43 ZZ   
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Ближайший блокирующий контур 195,50 43  ZZ  рис.121 [4] 
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Выводы. Рассмотрен синтез планетарного механизма типа AI с косозу-
быми колёсами и уравновешенными осевыми силами, позволяющими переда-
вать значительно большие мощности, чем при прямозубых колёсах. Повыша-
ется плавность движения механизма. Приведены расчетные зависимости и 
типовые примеры синтеза для нулевых и смещенных зацеплений колёс. 
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ДИНАМИЧЕСКИЕ ПРОЦЕССЫ В МНОГОПОТОЧНОМ 
РЕДУТОРНОМ ПРИВОДЕ СЛЯБИНГА 
 
Виконано аналіз обертальних коливань у нелінійній системі с зазорами багатопотокового редук-
торного приводу слябінгу. Досліджені перехідні параметричні резонанси в лінії приводу. Показа-
но, що динамічні навантаження у зчепленнях залежать також від кутової відстані між центрами 
вхідних шестерень на вихідному зубчастому колесі. 
 
An analysis is fulfilled of the parametric torsional oscillations in the nonlinear system with backlashes of 
the branched geared drive of slabbing. The transient parametric resonances are investigated in the drive 
train. It is shown that dynamic loads also depend on angular distance between the centers of input shafts 
on the output gear wheel. 
 
Введение. Повышенная динамика в редукторных приводах прокатных 
станов изначально обусловлена спецификой технологического процесса (по-
стоянные захваты и выбросы металла валками), а также сложными условиями 
эксплуатации оборудования (увеличенный износ и зазоры в линии привода). 
Наличие зазоров в кинематических парах и соединениях механических сис-
тем существенно влияет на динамические нагрузки в линии привода. Особен-
но значительным оказывается влияние зазоров в приводах механизмов, рабо-
тающих в условиях систематического реверсирования или быстрого ступен-
чатого приложения нагрузки при захватах и выбросах заготовки валками сля-
бинга. Кроме этих причин существуют и другие факторы динамики, которые 
часто не учитываются при проектировании редукторов, если их рассматри-
вать отдельно от всей линии привода в целом. Например, периодические из-
менения жесткости упругих связей в зубчатых зацеплениях редуктора даже 
при постоянной нагрузке привода могут приводить в определенных диапазо-
нах скорости к появлению резонансных крутильных колебаний, сопостави-
мых по амплитуде с переходными колебаниями. 
 
Постановка проблемы. Проведены исследования* нового четырехдви-
гательного редуктора вертикальных валков слябинга, которые были вызваны 
отказами в виде поломок зубьев, износа корпуса в подшипниковых опорах, 
возникшими вскоре после ввода его в эксплуатацию. Предыдущий привод 
вертикальной клети слябинга, также исследованный в ИЧМ ранее [1], вклю-
чал только один электродвигатель с горизонтальным валом, который переда-
вал момент на вертикальные валки через две конические передачи. Повы-
шенная вибрация нового редуктора наблюдалась и после замены шестерен, 
                                                 
* В исследованиях участвовали В.В. Веренев, А.П. Даличук, А.М. Юнаков. 
 
